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Abstract 
Understanding the mechanism of mechanical power loss occurring during gear meshing is a pre-
requisite for achieving high-efficiency design goals of gear transmission, and it is greatly affected 
by the lubrication characteristics during gear meshing. Based on the finite-line contact elastohy-
drodynamic lubrication theory, a transient elastohydrodynamic lubrication model of involute 
spur gear is established. The lubrication characteristics such as sliding/rolling speed, oil film 
pressure and oil film thickness at the gear meshing point are analyzed, and then the mechanical 
power loss prediction model of the involute spur gear is established. The mechanical power loss 
occurs during the meshing process of the spur gear is studied by the key parameters such as input 
torque, input speed and pressure angle, and the variation of the meshing efficiency is predicted. 
The simulation results show that the model established in this paper can effectively reveal the 
mechanism of the meshing efficiency of the involute spur gear, and find that the minimum mesh-
ing efficiency during the meshing process is the key factor determining the average meshing effi-
ciency in the case where the maximum meshing efficiency level in the single-tooth meshing zone is 
generally high, which provides an effective reference for designing high efficiency involute spur 
gears. 
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摘  要 

掌握齿轮啮合过程中发生的机械功率损失是实现齿轮传动高效率设计目标的前提，而其受齿轮啮合过程

中的润滑特性影响较大。基于有限长线接触弹流润滑理论，建立了渐开线直齿轮的瞬态弹流润滑模型，

分析了齿轮啮合点处的滑动/滚动速度、油膜压力、油膜厚度等润滑特性，进而建立了渐开线直齿轮的机

械功率损失预测模型，研究了输入转矩、输入转速、压力角等关键参数对直齿轮啮合过程中发生的机械

功率损失情况，预测了啮合效率的变化规律。仿真结果表明，本文建立的模型可以有效地揭示渐开线直

齿轮啮合效率的产生机理，且发现在单齿啮合区的最大啮合效率水平普遍较高的情况下，啮合过程中的

最小啮合效率的大小是决定平均啮合效率高低的关键因素，这对设计高效率渐开线直齿轮提供了有效的

参考依据。 
 
关键词 

弹流润滑(EHL)，渐开线直齿轮，啮合效率 

 
 

Copyright © 2019 by authors and Hans Publishers Inc. 
This work is licensed under the Creative Commons Attribution International License (CC BY). 
http://creativecommons.org/licenses/by/4.0/ 

  
 

1. 引言 

作为重要旋转类零件，通过齿轮副间的啮合传递动力，齿轮在当今的机械设备中应用广泛；啮合效率

越高，机械设备的工作效率越高，反之亦然。汽车变速器作为最精密最复杂的综合机械产品之一，其效率

的高低与齿轮的性能具有较大关系。在经典齿轮设计方法中，齿轮的润滑特性，尤其是弹流润滑，并不在

考虑范围之内，但实际上其对齿轮的工作特性有着重要的影响，润滑特性越好，齿轮啮合效率越高。因此，

研究弹流润滑下齿轮的润滑特性，计算齿轮啮合效率是目前高效率齿轮设计的重要研究内容之一。 
在弹流润滑和齿轮啮合效率研究方面，国内外学者做了大量的研究工作。周哲波[1]假设接触齿面间载

荷均等，提出了计算渐开线直齿轮传递损失的计算方法。Li 和 Kahraman [2]建立了直齿轮的弹流润滑模型，

研究了当润滑介质为非牛顿流体、齿廓存在修形、齿面存在粗糙度的情况下的弹流润滑特性，并与未修形、

牛顿流体润滑介质状况下的润滑特性进行了对比。王文中、操鸿、胡纪滨[3]将斜齿圆柱齿轮啮合的齿面接

触等效为有限长线接触的弹流润滑问题，建立了渐开线斜齿轮啮合的弹流润滑计算模型。Li等[2]和Kolivand
等[4]提出了适合于直齿轮和斜齿轮的混合弹流润滑模型，可用于计算滑动摩擦损失的摩擦系数。王斌和陈

辛波[5]结合弹流润滑和边界润滑两种摩擦系数，建立了以瞬时压力角为变量的直齿轮啮合效率分析模型。

畅通和王优强[6]建立渐开线直齿圆柱齿轮线接触混合润滑模型，求解其热瞬态混合润滑问题。 
本文以渐开线直齿轮为研究对象，首先建立牛顿流体弹流润滑模型，采用多重网格法进行数值求解；

然后，将直齿轮啮合效率计算理论与弹流润滑模型结合，研究齿轮啮合效率在不同输入转矩、转速以及

不同压力角下的特征及其变化规律，为设计高效率齿轮提供更为有效的参考依据。 
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2. 渐开线直齿轮瞬态弹流润滑模型 

2.1. 直齿轮啮合模型 

图 1 为一对直齿啮合的几何模型，其中，φ 为压力角，za 为小齿轮的齿数，zb 为大齿轮的齿数；ωa

为小齿轮的转速，ωb 为大齿轮的转速；P 为节点，NaNb 为理想的啮合线，K 为某刻齿轮啮合位置，A 为

齿轮进入啮合的位置；Oa 为小齿轮的几何圆心，Ob 为大齿轮的几何圆心；坐标轴 x 为齿廓渐开线的切向

方向，y 为啮合线作用的方向。定义线段 p = AK，s = PK，约定 s 在 P 点左侧为负值，s 在 P 点右侧为正

值。啮合过程中，所有的啮合点都在啮合线 NaNb 上，因此直齿轮正确啮合的条件为啮合线上各轮齿同时

啮合。 
 

 
Figure 1. Geometric contact model of spur gear 
图 1. 直齿轮接触几何模型 
 

根据几何关系，可得接触点 K 处的曲率半径为： 

tan
tan

a ba

b bb

R R s
R R s

ϕ
ϕ

= +
 = −

                                      (1) 

式中：Ra——齿轮的曲率半径；Rb——大齿轮的曲率半径； 
Rba——小齿轮的基圆半径；Rbb——大齿轮的基圆半径。 
进而可以得到小齿轮和大齿轮齿面沿 x 方向的速度为(沿 y 方向速度为 0)： 

( )
( )

tan
tan

a a ba

b b bb

a a b b

u R s
u R s

z z

ω ϕ
ω ϕ
ω ω

= +
= −

=

                                    (2) 

滚动速度为： 

( ) 2e a bu u u= +                                       (3) 

滑动速度为： 

s a bu u u= −                                          (4) 

https://doi.org/10.12677/met.2019.83022


刘艳芳 等 
 

 

DOI: 10.12677/met.2019.83022 178 机械工程与技术 
 

上述公式可以描述直齿轮的啮合过程，为了验证上述模型，选取一对在实际工程中有所应用的渐开

线直齿轮副进行分析，其基本参数如表 1 所示。 
 
Table 1. Basic parameters of spur gears 
表 1. 直齿轮的基本参数 

参数项 大齿轮 小齿轮 

齿数 22 32 

模数(mm) 2 2 

压力角(°) 25 25 

齿宽(mm) 20 20 

转速(r/min) 1000  
 

将齿轮啮合的时间计算域按照等步长划分，根据上述模型可得到如图 2 和图 3 所示的啮合过程中的

曲率半径与相关速度。由图 2 可以看出，主动齿轮啮合点处曲率半径逐渐增大，从动齿轮啮合点处曲率

半径逐渐减小，综合曲率半径以节点位置为分界点，呈先增大后减小的趋势。由图 3 可以看出，主动齿

轮啮合点处瞬时速度逐渐增大；从动齿轮啮合点处速度逐渐减小；啮合点处滑动速度以节点为分界点先

减小后增大，节点处滑动速度为 0；啮合点处滚动速度逐渐增大。 
 

 
Figure 2. Curvature radius of spur gear in meshing process 
图 2. 直齿轮啮合过程中的曲率半径 

 

 
Figure 3. Relevant speed parameters in spur gear meshing process 
图 3. 直齿轮啮合过程中相关速度参数 

2.2. 瞬态润滑控制方程 

为揭示油膜压力及油膜厚度的分布规律，直齿轮啮合接触弹流润滑模型的核心是建立 Reynolds 方程
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与膜厚方程并进行数值求解。相对于稳态弹流润滑模型而言，瞬态弹流润滑模型的控制方程基本相同，

只是采用与时间相关的时变参数。 
设润滑介质为牛顿流体，则关于油膜压力的 Reynolds 方程的无量纲形式为： 

( ) ( ) ( )*
u

P C t H H
X X X t εε ρ ρ∂ ∂ ∂ ∂  = + ∂ ∂ ∂ ∂ 

                         (5) 

式中： 
( ) ( ) HP t p t p=  

p——油膜压力 
ept tu b=  

t——时间 
b——一半接触面长度 

X x b=  

( )*
e e b a e a eu u u uρ ρ η ρ′ = − +   

0e eρ ρ ρ=  

ρ——流体密度 
η——流体粘度 

( ) ( )u e epC t u t u=  

uep——节点处的滚动速度 

( ) ( ) 2
0H t h t R b=  

R0——节点处等效曲率半径 
膜厚方程的无量纲形式为： 

( ) ( ) ( ) ( )
2

0
1 ln d

2 π
out

in

X

X
R

XH t H t P X X X X
C t

′ ′ ′= + − −∫                    (6) 

式中： 
( ) ( ) 0RC t R t R=  

CR(t)——综合曲率半径 
Xin——润滑介质的入口坐标 
Xout——润滑介质的出口坐标 
载荷方程的无量纲形式为： 

( )πd
2

out

in

X
X wX

P C t=∫                                     (7) 

式中： 
( ) ( ) 0wC t w t w=  

w0——节点处的单位载荷 
式(5)-(7)构成了基本的直齿轮弹流润滑控制方程组。为了求解，还需要给定边界条件： 

( )
( )
( )

0
0

0,

in

out

in out

P X
P X

P X X X

 =
 =
 ≥ < <
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显然，上述方程组的非线性较强，需要首先在计算域上进行离散，然后采用合适的数值方法对离散

方程组进行求解。本文采用计算效率较高的多重网格中的全近似格式(FAS, Full Approximation Scheme)
进行直齿轮表面的压力分布和油膜厚度的数值求解。 

2.3. 润滑特性分析 

以表 1 所列的齿轮副为应用对象，定义 T = 100 Nm，E1 = E 2 = 2.06 × 1011 Pa，η0 = 0.08 Pa∙s，Z = 0.68。
考虑到单双齿啮合区域的变化，动态载荷如图 4 所示。 
 

 
Figure 4. Dimensionless load distribution map 
图 4. 无量纲载荷分布图 

 

图 5 和图 6 为计算得到的直齿轮啮合过程中啮合点处的油膜厚度与齿面的压力分布。图 5 为计算得

到的齿轮啮合过程中的油膜压力分布，可以看出，油膜压力最大值出现在双齿啮合转变为单齿啮合点附

近，约 1.335 GPa 左右，整个啮合过程均存在第二压力峰，此特性与 Hertz 接触理论所得齿面压力不同，

且压力随着啮合过程的进行先变宽后变窄。图 6 为计算得到的油膜厚度，可以看出，油膜厚度在进入单

齿啮合阶段后整体减小，最小值约为 0.3 μm，且整个过程存在油膜颈缩现象。 
 

 
Figure 5. Oil film pressure distribution map 
图 5. 油膜压力分布图 
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Figure 6. Oil film thickness distribution map 
图 6. 油膜厚度分布图 
 

选取图 4 中的啮入点 N1、双齿变单齿点 B1、节点 P、单齿变双齿点 B2 和啮出点 N2 点作为基本啮

合点。图 7 为计算得到的这些基本啮合点处的油膜压力和厚度。可以看出，每个啮合点的油膜压力分布

均存在第二压力峰，且均在第二压力峰处出现最小膜厚；不同啮合点处的油膜压力的区域宽度不同，节

点 P 处最宽，啮入点 N1 和啮出点 N2 的最窄；不同基本啮合点最大压力不同，节点 P 处最大近 1.3 GPa，
啮出点 N2 最小近 0.8 GPa。 

 

 
(a) N1 点                                                 (b) B1 点 

 
(c) P 点                                                 (d) B2 点 
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(e) N2 点 

Figure 7. Oil film pressure and thickness distribution at basic meshing point 
图 7. 基本啮合点油膜压力及厚度分布 
 

图 8 为中心位置处(x = 0)的最小油膜厚度、中心油膜厚度和油膜压力。可以看出，最小油膜厚度随着

啮合过程呈上升趋势，在单双齿啮合的变化区域出现较大的上升脉冲，在本文工况中，最小油膜厚度在

0.3 μm至 0.38 μm区间之内，在两个单双齿啮合变化位置处约为 0.35 μm。中心油膜厚度随着啮合过程总

体也呈上升趋势，在 0.35 μm至 0.45 μm区域之内变化，在双齿变单齿啮合位置处，中心油膜厚度突然出

现较大的上升脉冲，最高可达 0.42 μm，在单齿变双齿啮合位置处，中心油膜厚度出现一定的下降脉冲，

最低约为 0.37 μm。中心油膜压力随着啮合过程可分为三个区域，在 0.7 GPa 至 1.3 GPa 之间变化，在啮

入点至双齿啮合结束区间，压力呈上升趋势，在进入单齿啮合区间的初始，压力发生阶跃至最大值，之

后在整个区间内基本保持不变，在重新进入双齿啮合区间的瞬间，压力又会突然下降至某点，然后在整

个区间内呈下降趋势。 
 

        
(a) 最小油膜厚度                                 (b) 中心油膜厚度 

 
(c) 油膜压力 

Figure 8. Variation of oil film thickness and pressure with meshing line at central position 
图 8. 中心位置处的油膜厚度和压力随啮合线的变化 
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3. 直齿轮啮合效率预测模型 

由于直齿轮的啮合过程中同时存在滑动与滚动，因此其功率损失主要分为两个部分：滑动摩擦功率

损失、滚动摩擦功率损失。为了提高计算效率，作如下假设： 
1) 摩擦因数取为平均值，由上述的热弹流润滑模型计算得出的平均速度来计算[7]。 
2) 啮合过程中，齿轮表面受均等载荷。 
滑动摩擦功率损失主要由啮合点处两接触齿面的速度差导致，计算公式为[1]： 

310s n sP fF u −= ×                                       (8) 

式中： 
f——啮合点处的摩擦系数； 
Fn——法向齿面载荷； 
us——瞬时滑动速度。 
根据上一小节分析发现，两齿面间的油膜厚度与油膜压力分布是不均匀的，因此必然产生滚动摩擦

损失，计算公式为[8]： 

( )3
min9 10 cosr rP h u l ϕ−= ×                                  (9) 

式中： 
hmin——瞬时啮合点的最小油膜厚度； 
ur——瞬时滚动速度； 
l——齿宽； 
φ——齿轮压力角。 
总功率 P 为： 

9550P T n= ⋅                                    (10) 

式中： 
T——齿轮组输入扭矩； 
n——主动轮转速。 
因此，可得直齿轮的啮合效率为： 

( )g r sP P P Pη = − −                                (11) 

4. 啮合效率和机械效率损失分析 

4.1. 不同转矩输入工况 

保持其他参数不变，改变输入转矩如表 2 所示，研究齿轮的啮合效率情况及其变化规律。 
 
Table 2. Change range of input torque 
表 2. 输入转矩的变化范围设定 

不变量 

齿轮压力角：25˚ 

主动齿轮转速：1000 r/min 

T0 = 313 K 

变化量 T = 100 Nm~200 Nm 
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图 9 为计算得到的不同输入转矩下整个啮合过程的机械功率损失及啮合效率的变化情况。由图 9(a)
可以看出，啮合效率基本范围约为[93.8%, 99.8%]，与实际工程测试数据基本一致[9] [10] [11]，从啮合方

向来看，无论输入转矩如何变化，啮合效率在开始的啮合阶段都存在低效率区域，节点附近区域的效率

最高。由图 9(b)可以看出，无论是最大还是最小啮合效率，均随着输入扭矩的增大而增大，其中最小啮

合效率的上升非常显著，有利于提高平均效率(取为最大啮合效率和最小啮合效率的均值)。由图 9(c)可以

看出，最大滑动摩擦损失随着输入扭矩的增大而增大；从啮合方向来看，无论输入转矩如何变化，滑动

摩擦损失先小幅增大，之后减小至节点后再增大，节点附近区域的滑动摩擦损失最小。由图 9(d)可以看

出，最大滚动摩擦损失处在啮入点附近，且随着输入扭矩的增大而增大，在单齿啮合区域和双齿啮合的

转变区域出现波动。 
 

    
(a) 啮合效率                                         (b) 啮合效率极值 

    
(c) 滑动摩擦损失                                         (d) 滚动摩擦损失 

Figure 9. Change of mechanical power loss and meshing efficiency of spur gears in meshing process under different input 
torques 
图 9. 不同输入扭矩下直齿轮啮合过程中的机械功率损失和啮合效率的变化情况 
 

从数量级上比较发现，机械功率损失以滑动摩擦损失为主。小扭矩工况下的平均效率要低于大扭矩

工况的。由于最大啮合效率受扭矩的影响不大，因此最小啮合效率的高低是决定平均效率是否高低的直

接因素，其最低值是由发生在啮入点附近存在的较大的滑动摩擦损失造成的。 

4.2. 不同转速输入工况 

保持其他参数不变，改变输入转速如表 3 所示，研究齿轮的啮合效率情况及其变化规律。 
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Table 3. Change range of input speed 
表 3. 输入转速的变化范围设定 

不变量 

齿轮压力角：25˚ 

输入扭矩：100 Nm 

T0 = 313 K 

变化量 N = 1000 r/min~2000 r/min 

 
图 10 为计算得到的不同输入转速下整个啮合过程的机械功率损失及啮合效率的变化情况。由图 10(a)

可以看出，啮合效率基本范围约为[93.8%，99.7%]，与实际工程测试数据基本一致，从啮合方向来看，

无论输入转速如何变化，在开始的啮合阶段都存在低效率区域，节点附近区域的效率最高。由图 10(b)
可以看出，最大啮合效率随着输入转速的增大而轻微减小，而最小啮合效率随着输入转速的增大而显著

增大，有利于提升平均效率。由图 10(c)可以看出，最大滑动摩擦损失随着输入转速的增大而增大；从啮

合方向来看，无论输入转速如何变化，滑动摩擦损失先小幅增大，之后减小至节点附近后再增大，节点

附近区域的滑动摩擦损失最小。由图 10(d)可以看出，最大滚动摩擦损失处在啮入点附近，且随着输入转

速的增大而增大，在单双齿啮合转变区域出现波动。 
 

      
(a) 啮合效率                                         (b) 啮合效率极值 

      
(c) 滑动摩擦损失                                         (d) 滚动摩擦损失 

Figure 10. Change of mechanical power loss and meshing efficiency of spur gears in meshing process at different input speed 
图 10. 不同输入转速下直齿轮啮合过程中的机械功率损失和啮合效率的变化情况 
 

从数量级上比较发现，在该工况下机械功率损失仍然以滑动摩擦损失为主。低转速工况下的平均效

率要低于高转速工况的。由于最大啮合效率受转速的影响不大，因此最小啮合效率的高低是决定平均效

率是否高低的直接因素，其最低值是由发生在啮入点附近存在的较大的滑动摩擦损失造成的。 
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4.3. 不同压力角对啮合效率的影响 

压力角是关键设计参数之一，保持其他参数不变，改变压力角如表 4 所示，研究齿轮的啮合效率情

况及其变化规律。 
 
Table 4. Change range of pressure angle 
表 4. 压力角的变化范围设定 

不变量 

主动齿轮转速：1000 r/min 

输入扭矩：100 Nm 

T0 = 313 K 

压力角变化 20˚~30˚ 

 
图 11 为计算得到的不同压力角下整个啮合过程的机械功率损失及啮合效率的变化情况。由图 11(a)可

以看出，啮合效率基本范围约为[93.7%，99.7%]，与实际工程测试数据基本一致，从啮合方向来看，无论

压力角如何变化，在开始啮合阶段都存在低效率区域，节点附近区域的效率最高。由图 11(b)可以看出，无

论最大啮合效率还是最小啮合效率均随压力角的增大而轻微减小，整体平均效率呈下降趋势。由图 11(c)
可以看出，最大滑动摩擦损失随压力角的增大而增大；从啮合方向来看，无论压力角如何变化，滑动摩擦

损失都是先小幅增大，之后减小至节点附近后再增大，节点附近区域的滑动摩擦损失最小。由图 11(d)可以

看出，最大滚动摩擦损失出现在啮入点附近，且随压力角的增大而增大，在单双齿啮合转变区域出现波动。 
 

      
(a) 啮合效率                                         (b) 啮合效率极值 

 
(c) 滑动摩擦损失                                         (d) 滚动摩擦损失 

Figure 11. Change of mechanical power loss and meshing efficiency of spur gears in meshing process at different pressure angles 
图 11. 不同压力角下直齿轮啮合过程中的机械功率损失和啮合效率的变化情况 
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从数量级上比较发现，机械功率损失以滑动摩擦损失为主。小压力角下的平均效率要高于大压力角

的。最大啮合效率受压力角的影响偏小，其最低值是由发生在啮入点附近存在的较大的滚动摩擦损失造

成的，最小啮合效率受压力角的影响相对大点，其最低值是由发生在啮入点附近存在的较大的滑动摩擦

损失造成的。 

5. 结论 

本论文将直齿轮弹流润滑问题等效为一维线接触问题，研究直齿轮啮合过程中的机械功率损失和啮

合效率的变化及其受关键参数的影响规律。 
1) 基于直齿轮啮合的几何特征建立了直齿轮啮合接触模型，可以计算任意啮合点处的曲率和速度；

基于牛顿流体和润滑理论，建立了直齿轮瞬态弹流润滑模型，可以计算任意啮合点处的油膜压力和油膜

厚度，与 Hertz 接触理论所得齿面压力不同，在润滑介质出口处存在第二压力峰，且同时存在油膜颈缩

现象，揭示了直齿轮啮合中的弹流润滑状态。 
2) 建立了直齿轮啮合效率模型，可以预测不同工况下的啮合效率及其变化规律，仿真结果发现有：

低转矩、低转速和大压力角都会造成啮合平均效率偏低；单齿啮合区的最大啮合效率水平普遍较高的情

况下，啮合过程中的最小啮合效率的大小是决定平均啮合效率高低的关键因素，其以滑动摩擦损失为主，

且效率最低点往往发生在啮合过程中的啮入点等，为设计高效率直齿轮提供有效的参考依据。 
上述分析数据虽然在总体效率范围得到了工程验证，但是仍然没有覆盖更宽的转矩、转速和压力角

等工程实际应用范围，还需要细化研究做进一步验证，将在后续论文工作中展示。 
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